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o  objetivo do presente trabalho é realizar um estudo da utilização da técnica 
experimental de um microfone e um analisador FFT de dois canais e do método dos 
elementos finitos para predição da perda de transmissão (transmission loss), de 
silenciadores dissipativos utilizados em sistemas de ventilação e condicionamento de ar.
Através do sistema de medição utilizando a técnica de um microfone e um 
analisador FFT de dois canais, foi obtida a perda de transmissão dos vários protótipos, 
possibilitando, assim, o desenvolvimento, a validação e a análise dos resultados.
A perda de transmissão através de processo numérico foi obtida pelo método 
dos elementos finitos, onde utilizou-se como ferramenta de trabalho os programas 
computacionais ANSYS e SYSNOISE. O processo de geração da malha dos elementos 
foi realizado através do ANSYS , enquanto que o processo de cálculo e análise dos 
resultados foi realizado através do SYSNOISE.
Comparações entre os resultados experimentais e numéricos obtidos pelas 
duas técnicas, são apresentados e discutidos.
This work presents an analysis of the experimental values and numerical 
predictions of transmission losses in dissipative silencers commonly used in 
ventilation and air-conditioning systems.
With a measurenment system using one microphone and a FFT analyser with 
two channels, the transmission losses of some prototypes were obtained.
The numerical solution, using the finite element method, was developed 
using ANSYS and SYSNOISE computational programs. The mesh was created by 
ANSYS and the transmission loss calculated by SYSNOISE.





Um sistema de condicionamento de ar e ventilação deve funcionar de tal 
forma que proporcione aos ocupantes um ambiente seguro e confortável. Podemos 
considerar o projeto desse tipo de sistema satisfatório se a manutenção das condições 
de conforto ambiental for desenvolvida de modo econômico.
A necessidade de proporcionar ao homem o bem estar é justificada sob os 
mais variados aspectos. Quer seja simplesmente pela satisfação pessoal, pela melhoria 
da qualidade de vida ou ainda, pelo aumento da produtividade.
Uma série de medidas e observações comprovou que o ruído produz uma 
certa alteração nas atividades normais de uma pessoa, podendo provocar distúrbios e 
doenças diversas. A dosagem máxima de ruído que é possível uma pessoa suportar 
sem prejudicar a sua saúde é motivo de muitos estudos.
Assim, o entendimento das fontes geradoras de ruído e a dinâmica de 
cada equipamento, juntamente com as técnicas de controle, são importantes 
principalmente em sistemas de condicionamento de ar e ventilação, uma vez que 
esses sistemas constituem uma das principais fontes de ruído nos ambientes. O 
ruído proveniente destes tipos de equipamentos resulta principalmente da 
operação de compressores e ventiladores, além do escoamento do ar por dutos, 
fundamentalmente em regiões onde ocorrem grandes perdas de carga localizada. Os 
sistemas de condicionamento de ar e ventilação não são somente geradores de 
ruído, mas também transmitem ruídos gerados no interior de ambientes através de 
dutos e tubos.
Os níveis de ruído, nos recintos, decorrentes das instalações de 
condicionamento de ar e ventilação devem ser limitados de acordo com a finalidade
de ocupação do recinto. Desta forma, se o nível de ruído for muito elevado, seu valor 
pode ser reduzido pela instalação de silenciadores de ruído.
A utilização de silenciadores em sistemas de condicionamento de ar e 
ventilação é uma prática muito comum, pois o transporte de fluído num duto é 
freqüentemente acompanhado da transmissão de ruído gerado por 
ventiladores, bombas e outros equipamentos.
Os níveis de ruído muitas vezes atingem valores elevados, onde os 
efeitos podem atingir o ambiente ocupado por pessoas em virtude da propagação de 
ruído através de aberturas para insuflamento ou retomo de ar, ou através das 
estruturas dos próprios dutos, e/ou ainda podem induzir vibrações ao sistema físico de 
suporte e condução do fluído, e conseqüentemente provocar desgaste e fadiga dos 
materiais. [2 1 ].
Quando se opta pela utilização de um silenciador de ruído em sistemas 
dessa natureza, este deve ser cuidadosamente especificado a fim de se evitar a 
introdução de mais problemas. Por exemplo, a presença de um silenciador em um 
sistema de distribuição de ar, quando mal dimensionado, pode representar mais uma 
fonte de perda de pressão e de geração de ruído. Podendo causar assim um aumento 
imprevisto nos custos da instalação.
Em instalações de condicionamento de ar e ventilação normalmente se utiliza 
os silenciadores dissipativos, que são instalados na saída e/ou entrada de ventiladores, 
exaustores, em dutos, etc.
1.2- JUSTIFICATIVA DESSE TRABALHO:
Os silenciadores dissipativos constituem-se de um duto retangular ou 
circular revestido internamente com materiais de absorção acústica, além de, em 
alguns casos, haver também a presença de células divisórias paralelas do mesmo 
material.
A Propagação do som no interior desse tipo de elemento atenuador representa 
um fenômeno muito complexo, ou seja, o comportamento do campo sonoro em um 
canal com paredes revestidas com material absorvente é um fenômeno que envolve
uma série de processos. Por esta razão, até o momento não se tem um trabalho que 
obtenha em forma de matemática fechada, a performance acústica desses elementos 
que leve em consideração todos os processos envolvidos, especialmente os 
mecanismos de absorção microscópica que ocorrem dentro dos materiais de absorção.
Vários métodos surgiram em tomo desse problema, porém pouco se 
evoluiu, em função dos complexos modelos matemáticos em que se deparavam, 
havendo a necessidade de computadores de grande porte e programas sofisticados para 
a solução dos processos itératives.
Muitos desses trabalhos que estudam o comportamento do campo sonoro no 
interior de um silenciador, assumem muitas simplificações com o objetivo de 
simplificar o problema, e assim obter um melhor tratamento físico/matemático para o 
fenômeno.
A questão é que em alguns casos, essas simplificações são feitas de tal forma 
que parâmetros potencialmente importantes são desconsiderados e as soluções 
obtidas ficam com seu campo de validade comprometido.
Diante destes fatos, durante muito tempo a performance acústica dos 
silenciadores dissipativos era obtida por métodos empíricos e semi-empíricos, e, 
como já foi descrito, cada método propondo diferentes simplificações e condições de 
contorno, na tentativa de obter melhores resultados. Toma-se importante salientar, 
que esses métodos são restritos a silenciadores com forma geométrica regular, fato 
que muitas vezes não ocorre na realidade.
Com a evolução dos computadores e da tecnologia digital, tomou-se possível 
considerar parâmetros complexos envolvidos no campo sonoro no interior dos 
silenciadores dissipativos, tais como: A forma geométrica do silenciador, absorção 
acústica, reflexões, fontes sonoras, efeitos da terminação...etc. Assim, através dos 
processos numéricos e métodos experimentais, atualmente pode-se avaliar os efeitos 
da variação desses parâmetros.
As grandes vantagens das simulações numéricas e dos ensaios experimentais, 
é que em muitas situações, pode-se avaliar de forma equivalente o modelo testado 
com a situação física real. Assim, o modelo não se toma uma abstração matemática 
difícil de ser visualizada e resolvida.
Desta forma, os processos numéricos e os ensaios experimentais tomaram-se 
uma peça fundamental na concepção desses elementos no sentido de perspectivar e 
definir o seu desempenho acústico.
No Brasil até o presente momento, não se tem informações de trabalhos dessa 
natureza. Isso faz com que as técnicas para dimensionamento e seleção adequada de 
silenciadores dissipativos não sejam bem compreendidas, sendo copiadas do exterior, 
onde normalmente se utiliza material nacional. Contrariamente ao que ocorre quando 
se trata de outros componentes dos sistemas de condicionamento de ar e ventilação. 
Em função disso, muitos problemas de vibrações e mídos acabam surgindo nesses 
sistemas.
Assim, é de fundamental importância o incentivo à trabalhos dessa natureza, 
para que os pesquisadores possam colocar a disposição dos profissionais envolvidos 
em projetos de sistemas de condicionamento de ar e ventilação, elementos de 
atenuação de mído mais eficientes e, desta forma, reduzir dentro dos limites 
economicamente aceitáveis, o número de pessoas insatisfeitas com o ambiente 
intemo.
1.3 - OBJETIVOS:
1.3.1 - OBJETIVO GERAL:
O objeto de estudo desse trabalho são os silenciadores dissipativos, e seu 
objetivo é fazer um estudo da utilização do processo de simulação numérica através 
do método dos elementos finitos e da técnica experimental de um microfone e um 
analisador FFT de dois canais, para a obtenção da perda de transmissão desses 
elementos.
Através de um protótipo reduzido, serão descritas e analisadas as 
potencialidades e as limitações de cada método.
3.2 - OBJETIVOS ESPECÍFICOS:
• Resgatar os principais trabalhos publicados na literatura sobre a 
propagação e atenuação de ondas acústicas em dutos.
• Conhecer os mecanismos de atenuação de ruído provocados por esse tipo 
de silenciador.
• Ensaiar alguns protótipos utilizando a técnica de um microfone e um 
analisador FFT de dois canais.
• Descrever, analisar e identificar as potencialidades e limitações do 
método dos elementos finitos para a predição da atenuação de ruído em 
silenciadores dissipativos, através de outros trabalhos publicados na 
literatura que comente sobre essa temática.
• Comparar os resultados obtidos pelo método dos elementos finitos com os 
resultados obtidos experimentalmente.
• Descrever, analisar e identificar as potencialidades e limitações da técnica 
de um microfone e analisador FFT de dois canais, para ensaios da atenuação 
de ruído em silenciadores dissipativos.
CAPITULO 2 
SILENCIADORES DISSIPATIVOS
Neste capítulo será apresentada uma descrição do princípio de funcionamento 
dos silenciadores dissipativos.
Serão discutidos alguns problemas relacionados à inserção desses elementos 
atenuadores em linhas de condução de fluido em movimento, tais como perda de carga 
e/ou o ruído regenerado. Ainda serão discutidos os meios de obtenção do desempenho 
acústico desses silenciadores bem como os principais parâmetros envolvidos.
2.1 - INTRODUÇÃO:
Os silenciadores dissipativos são utilizados em sistemas de ventilação e 
condicionamento de ar pai‘a a redução de ruído de médias e altas freqüências. O ruído 
emitido por esses tipos de equipamentos e o ruído de espectro contínuo.
Os silenciadores dissipativos consistem de um duto circular ou retangular 
revestido internamente com materiais de absorção acústica, em alguns casos ocorre a 
presença de células divisórias do mesmo material.. A presença das células divisórias 
tem como objetivo colocar maior parte da energia sonora em contato com os materiais 
absorventes. A Figura 2.1 mostra uma configuração típica de um silenciador 
dissipativo.
Normalmente os materiais utilizados como células são materiais porosos ou 
fibrosos (lã de vidro ou lã de rocha). A utilização desses materiais só pode ser feita 
desde que as características ou a passagem do fluido não causem a deterioração do 
material ou a alteração das suas propriedades de absorção pelo tapamento dos seus 
poros.
Os materiais fibrosos exigem proteção, pois as fibras são frágeis e 
perigosas, podendo causar a contaminação do ambiente, enquanto os porosos exigem 
selagem por serem facilmente contamináveis. Existem muitos tipos de proteção que 
podem ser utilizados para a proteção dos materiais fibrosos, a Figura 2.2 mostra um 
exemplo de um material de absorção acústica protegido por uma folha de polietileno e 
uma chapa metálica perfurada.








Fig. 2.2 - Configuração para proteção
Como acontece com todos os tipos de controles de ruído passivos, os 
silenciadores dissipativos são mais eficientes na redução de ruído de médias e altas 
freqüências, mas, para se adequar as necessidades dos sistemas de ventilação e 
condicionamento de ar, necessita-se de boas performances em baixas freqüências.
Um dos problemas associados à inserção destes elementos de atenuação 
sonora num sistema de condicionamento de ar e/ou ventilação é a perda de carga. 
Sendo que passagens de ar estreita produz altas atenuações sonoras em detrimento do 
fluxo de ar, o que resulta num crescimento de perda de pressão.
Um outro problema que pode ser causado pelos silenciadores 
dissipativos é o ruído regenerado causado por sua presença, devido a fenômenos 
aerodinâmicos de turbulência e de interação entre a energia acústica e mecânica do 
fluido em movimento.
2.2 - EFEITO DAS CÉLULAS NA ATENUAÇÃO SONORA:
A distinção entre silenciadores dissipativos e silenciadores reativos é um 
tanto quanto relativa, pois na prática não existe um silenciador puramente dissipativo.
O princípio de funcionamento dos silenciadores reativo é baseado na 
reflexão das ondas para a fonte, isto é, as ondas, ao passarem pelo silenciador, 
encontram uma mudança de impedância acústica para um valor grande ou pequeno, 
então, uma parcela pequena da energia volta para a fonte.
No processo de atenuação de ruído, os mecanismos de dissipação e reflexão 
da energia sonora surgem simultaneamente nos silenciadores dissipativos.
Um silenciador dissipativo pode ser considerado como sendo constituído 
por uma combinação de vários dutos revestidos por materiais absorventes acústicos, o 
que corresponde à colocação de diversos filtros atenuadores em série no interior de 
um duto. A Figura 2.3 mostra um exemplo de um duto revestido, que faz parte de um 
silenciador dissipativo.
Fig. 2.3- Exemplo de um duto revestido com material absorvente
Normalmente assume-se que as ondas sonoras que incidem e se propagam ao 
longo do silenciador são apenas ondas planas. Em muitas situações isso não ocorre, 
principalmente quando se tem um duto com a sua altura ou largura maior que o 
comprimento de onda. Isso provoca o surgimento de componentes de ondas radiais e 
axiais.
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Quando a área da seção transversal do material absorvente toma-se tão 
grande quanto a área da seção transversal do espaço livre de passagem de ar, ou 
quando ocorre uma mudança significativa de área na saída do silenciador, ondas 
refletidas são produzidas.
Na prática, o ruído na entrada do silenciador é constituído por várias ondas 
sonoras, ou seja, as ondas que colidem contra as células atenuadoras, as que se 
propagam paralelamente às células ao longo da direção axial, e as que se propagam 
em outras direções.
As ondas que se propagam paralelamente às células conduzem uma maior 
parcela de energia sonora em comparação com às ondas que colidem obliquamente 
contra as células. Isso vai fazer com que o efeito da atenuação sonora seja maior na 
região paralela às células.
As ondas sonoras atenuadas na região paralela às células, vão sofrer mais 
uma parcela de atenuação na saída do silenciador em função da mudança de área, isto 
é, as ondas, ao passarem pelo silenciador, encontram uma mudança de impedância 
acústica para um valor menor, e assim uma pequena parcela da energia sonora que sai 
do silenciador é refletida, provocando então mais um aumento na atenuação sonora.
Diante destes fatos, percebe-se que a atenuação sonora ao longo de um 
silenciador dissipativo depende não somente das propriedades acústicas dos materiais 
das células, como também:
- do comprimento do silenciador;
- da espessura das células;
- da área livre de passagem de ar (espaçamento entre as células);
- do comprimento de onda.
Com relação ao comprimento do silenciador, a atenuação sonora não é 
linearmente função do comprimento, ou seja, se o comprimento do silenciador for 
dobrado, o valor da atenuação sonora não vai dobrar. Esse efeito de não linearidade é 
devido principalmente à rápida atenuação dos modos acústicos transversais de ordem 
superior a poucos centímetros da entrada do silenciador, provocando, assim, apenas a 
propagação de ondas planas ao longo do silenciador. As ondas planas que se
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propagam ao longo do silenciador apenas tangenciam o material absorvente, 
ocorrendo, dessa forma, uma pequena absorção acústica.
A espessura das células, assim como a área livre de passagem de ar, tem um 
efeito muito importante no processo de atenuação sonora. Em altas freqüências, a 
atenuação sonora diminui com o aumento do espaçamento entre as células e com o 
aumento de sua espessura, ocorrendo o efeito inverso em baixas freqüências.
2.3 - DESEMPENHO ACÚSTICO:
O desempenho acústico de um silenciador dissipativo pode ser avaliado 
em termos dos seguintes parâmetros:
- perda de inserção, IL (insertion loss);
- redução de ruído, NR (noise reduction);
- atenuação;
- perda de transmissão TL ( transmission loss).
Esses são alguns dos termos utilizados na literatura para descrever a 
performance acústica destes tipos de elementos atenuadores.
2.3.1- PERDA DE INSERÇÃO:
A perda de inserção representa a diferença entre o nível de pressão sonora 
(NPSc) medido com a presença do silenciador e o nível de pressão sonora (NPSs), 
medido sem a presença do silenciador. IL é uma quantidade que depende da 
impedância da fonte. Assim por definição:
IL = N PSs-N PSc (dB) (2.1)
IL = 201og(Pc/Ps) (dB) (2.2)
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onde
NPSc = nível de pressão sonora medido com o silenciador (dB); 
NPSs = nível de pressão sonora medido sem o silenciador (dB). 
Pc = pressão sonora medida com o silenciador (N W );
Ps = pressão sonora medida sem o silenciador (N/m^).
2.3.2 - REDUÇÃO DE RUÍDO:
O termo redução de ruído descreve a diferença entre o nível de pressão 
sonora (NPSu), medido próximo à fonte antes do silenciador, e o nível de pressão 
sonora (NPSa) medido ao lado do receptor após o silenciador. Podendo ser escrito da 
seguinte forma:
NR = NPSu - NPSd (dB) (2.3)
2.3.3 - ATENUAÇÃO:
O termo atenuação normalmente é mais utilizado para representar a 
performance acústica de um duto com paredes revestidas com material absorvente. 
Para um duto revestido, a atenuação descreve a diminuição da energia sonora 
(potência sonora - Watts), à medida que a onda se propaga no interior do duto, e 
normalmente é dada em dB por unidade de comprimento, ou seja:
AT = energia / comprimento = W atts/m  ou (dB/m) (2.4)
2.3.4 - PERDA DE TRANSMISSÃO:
A perda de transmissão representa a diferença entre o nível de potência 
sonora incidente e o nível de potência sonora transmitido através do silenciador.
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TL = NWSi-NWS, (dB) (2.5)
A perda de transmissão é uma propriedade invariante do silenciador. A sua 
avaliação exige, no entanto, a condição de que o duto possua uma terminação 
anecóica (impedância igual a pc), ou que tenha um comprimento infinito.
Considere o esquema mostrado na Figura 2.4.
onde
Fig. 2.4- Duto com terminação anecóica
Pir = pressão sonora refletida (N/m^);
Pii = pressão sonora incidente(NZm^); 
v,= velocidade da partícula antes do silenciador (m/s);
P2t = pressão sonora transmitida (N/m^);
Vj= velocidade da partícula após o silenciador (m/s);
S2 = área da seção transversal do duto antes do silenciador (m^); 
Si = área da seção transversal do duto após 0  silenciador (m^).
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Em termos das componentes progressivas da onda sonora descrita na Figura 
2.4, a perda de transmissão pode ser obtida pela seguinte expressão[51]:
7’L=101og S. Pu 2
2  S PZ ^ 2  ‘2i
(2.6)
como Si = S2 , temos:
TL = 20 log (2.7)
Sendo a impedância acústica característica do meio definida por:
P
Z = — = p c
V
(2.8)
Assim, podemos escrever a componente transmitida da seguinte forma:
Pi, = v ^ p c (2.9)
Como a pressão incidente Pa não pode ser obtida diretamente de forma 
separada da pressão refletida Pir , assim, de forma alternativa, podemos obter Pu da 
seguinte forma[51]:




Pi -  Pli + Plr
Desta forma, substituindo as equações (2.9) e (2.10), na equação (2.7),
resulta:
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P, + V, p c
TL = 2Q\oz—----- (2.11)2 p c v^
Através da equação (2.11) pode-se obter a perda de transmissão de um 
silenciador num duto com terminação anecóica. Esta equação será utilizada neste 
trabalho para a obtenção da perda de transmissão dos silenciadores no processo de 
simulação numérica.
2.4 - COMPARAÇÃO ENTRE OS PARAMETROS DE PERFORMANCE:
Dos parâmetros discutidos anteriormente, a perda de inserção é o único que 
melhor descreve na prática a performance acústica de um silenciador dissipativo, visto 
que este representa a diminuição do nível de pressão sonora entre a fonte e o receptor. 
Porém, para a obtenção deste parâmetro é necessário conhecer a impedância acústica 
da fonte.
A perda de transmissão não envolve o conhecimento da impedância acústica 
da fonte e a impedância acústica na saída do silenciador, pois este parâmetro 
representa a diferença entre a energia sonora incidente e a energia sonora transmitida 
num meio não reflexivo. A perda de transmissão é um bom parâmetro para se avaliar 
apenas o comportamento de transmissão acústica de um elemento atenuador, 
independente da impedância da fonte.
O parâmetro redução de ruído descreve a diferença entre o nível de pressão 
sonora, medido próximo a fonte antes do silenciador e o nível de pressão sonora 
medido ao lado do receptor após o silenciador. Como a perda de transmissão, este 
parâmetro não requer o conhecimento da impedância da fonte. E como a perda por 
inserção, não requer uma terminação anecóica (não reflexiva). Isto facilita o processo 
de medição e/ou cálculo desse parâmetro.
Por outro lado, a atenuação normalmente é mais utilizada para representar a 
performance acústica de um duto com paredes revestidas com material absorvente.
16
não necessitando do conhecimento da impedância da fonte e também não requerendo 
uma terminação anecóica, o que também facilita a sua obtenção.
Segundo Crocker[25], quando a fonte e a terminação não são refleti vas, tendo 
uma impedância igual a pc/S, então:
IL = TL < NR,
NR - TL = 3  dB.
CAPITULO 3 
CARACTERÍSTICAS FÍSICAS E 
ACÚSTICAS DOS MATERIAIS
O objetivo deste capítulo consiste em descrever as características físicas e 
acústicas de um sistema de distribuição de ar constituído por dois dutos e um 
silenciador, utilizado para a realização da análise experimental e da simulação 
numérica deste trabalho.
3.1 - CONJUNTO DUTO-SILENCIADOR:
Para a realização da análise experimental e numérica deste trabalho, foram 
utilizados protótipos reduzidos de sistemas de distribuição de ar constituídos por 
dutos e silenciador, sendo denominados conjuntos duto-silenciador, No conjunto 
duto-silenciador um duto é conectado na entrada do silenciador e o outro na saída, 
como é mostrado na Figura 3.1,
Fig. 3.1 - Conjunto duto-silenciador
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Nos protótipos, tanto os dutos como os silenciadores possuem seção 
transversal retangular e são feitos em madeira, sendo que no interior dos silenciadores 
são colocados os materiais absorventes.
3.2 - CONFIGURAÇÕES DOS SILENCIADORES:
Foram utilizadas duas configurações básicas de silenciadores, mostradas na 
Figura 3.2. Sendo que difere um silenciador de outro, é o número de células, a 
espessura das células e o tipo de material acústico utilizado nas células.
Fig. 3.2 - Configurações dos silenciadores
No total foram utilizados três tipos diferentes de silenciadores, como são 
mostrados na Tabela 3.1.
Tabela 3.1- Características dos silenciadores utilizados
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SILENCIADOR-1 3 0,0072 0,17 1 0.017
SILENCIADOR-2 2 0,0072 0,17 2 0.025
SILENCIADOR-3 2 0,0072 0,17 3 0.025
3.3 - CONFIGURAÇÕES DOS DUTOS:
Como todos os silenciadores possuem a mesma área de face , 
conseqüentemente foi necessário apenas a construção de um conjunto de dutos com as 
mesmas áreas de face dos silenciadores. A Figura 3.3 mostra a configuração 
geométrica do conjunto de dutos utilizados para a realização deste trabalho.
Duto 1 (ver Figura 3.1) Duto 2 (ver Figura 3.1)
Fig. 3.3- Configurações geométricas do conjunto de dutos
A Tabela 3.2 mostra as dimensões do conjunto de dutos.
Tabela 3.2- Configurações dos dutos
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CONJUNTO ÁREA DA FACE 





1 0,0072 0,44 0,44
3.4 - PROPRIEDADES FÍSICAS E ACÚSTICAS DOS MATERIAIS 
UTILIZADOS:
Para a confecção das células foram utilizadas amostras de espuma flexível de 
poliuretano poliéster (material poroso), e mantas de lã de vidro (material fibroso); 
estes materiais foram desenvolvidos especialmente para aplicações acústicas.
3.4.1 - PROPRIEDADES FÍSICAS:
Os valores das densidades das amostras foram obtidos através de 
informações de fabricantes[19], enquanto que os valores da resistividade ao fluxo 
foram obtidos experimentalmente (todos os procedimentos estão no Anexo A).
Tabela 3.3- Propriedades físicas dos materiais utilizados como células
AMOSTRA 1 2 3
MATERIAL ESPUMA ESPUMA LÃ DE VIDRO
ESPESSURA (m) 0.017 0.025 0.025





3.4.2 - PROPRIEDADES ACÚSTICAS:
Através da técnica de um microfone e um analisador FFT de dois canais 
foram medidos os coeficientes de absorção e a impedância acústica[15,20,26,31,39].
Para a obtenção das duas propriedades acústicas foi utilizada uma distância 
entre as posições do microfone de 3.5 cm
3.4.2.1 - COEFICIENTE DE ABSORÇAO:
As Figuras 3.4, 3.5 e 3.6 mostram os valores do coeficiente de absorção 
obtidos experimentalmente para as diferentes amostras:
0.00 400,00 800.00 1200.00
F R E Q U Ê N C I A  ( Hz)
1600.00 2000.00











0.00  ^  ^  ^  ^  ^  ^  ^  ^  ^ I
0.00 400.00 800.00 1200.00 1600.00 2000.00
F R E Q U Ê N C I A  (Hz)
Fig.3.5 - Coeficiente de absorção da amostra 2
1 .00  —
1   ^ r
0.00 400.00  800.00  1200.00  1600.00  2000.00
F R E Q U Ê N C I A  ( Hz)
Fig. 3.6- Coeficiente de absorção da amostra 3
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3.2.2 - IMPEDANCIA ACÚSTICA:
As Figuras 3.7, 3.8 e 3.9 mostram os valores da impedância acústica obtidos 
experimentalmente para as diferentes amostras:
Fig.3.7 - Impedância acústica da amostra 1
2000.00  —
0.00 400.00 800.00 1200.00 1600.00
FRE QUÊNCI . A (Hz)
2000.00
Fig.3. 8  - Impedância acústica da amostra 2
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F R E Q U Ê N C I A  ( Hz )
2000.00
Fig. 3.9 - Impedância acústica da amostra 3
Os resultados do coeficiente de absorção e da impedância acústica serão 
utilizados ao longo desse trabalho. Essas propriedades acústicas foram obtidas através 
da técnica de um microfone e um analisador FFT de dois canais.
Através deste experimento obteve-se uma boa concordância entre os valores 
medidos e os valores fornecidos nos catálogos dos fabricantes dos materiais acústicos 
utilizados.
CAPITULO 4 
TÉCNICA DE ENSAIO EXPERIMENTAL 
DA PERDA DE TRANSMISSÃO
Este capítulo tem como objetivo apresentar os fundamentos básicos para a 
obtenção da perda de transmissão dos silenciadores dissipativos pela técnica de um 
microfone e um analisador FFT de dois canais. Serão discutidos à técnica de medição, 
os fundamentos matemáticos relativos à técnica de medição, os principais detalhes 
construtivos do sistema de medição, além dos ajustes, da verificação e a qualificação 
do sistema de medição.
4.1 - INTRODUÇÃO:
Com o avanço da tecnologia de processamento e análise de sinais digitais, 
muitas pesquisas foram desenvolvidas na área de acústica.
Através dessas pesquisas, tomou-se possível a medição da perda de 
transmissão de silenciadores dissipativos utilizados em sistema de ventilação e 
condicionamento de ar.
Desta forma, atualmente, no campo da acústica aplicada, uma das técnicas 
mais interessantes para a obtenção da perda de transmissão em silenciadores 
dissipativos é a técnica de medição com um microfone e um analisador FFT de dois 
canais. Sendo que esta técnica consiste na medição do nível de pressão sonora antes e 
após o silenciador inserido num duto, e através de meios matemáticos é calculada a 
perda de transmissão.
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4.2 - TÉCNICA DE MEDIÇÃO:
A técnica consiste basicamente em excitar o duto com um ruído “branco”de 
banda larga e medir com um microfone a pressão sonora no seu interior, em quatro 
posições. A pressão sonora é medida em dois pontos antes do silenciador e dois 
pontos após. Os microfones são posicionados na parede do duto, e os sinais captados 
são processados por um analisador digital de frequência, com dois canais, através do 
qual se determina a curva da perda de transmissão acústica.
O primeiro método, baseado na técnica de microfones, utiliza dois 
microfones para a determinação da curva da absorção sonora. Nesta técnica, os dois 
microfones utilizados são posicionados um em cada posição de medição, e os sinais 
dos dois microfones são simultaneamente processados pelo analisador digital [64].
Chu [26], assumindo que o processo pode ser considerado estacionário, 
concluiu que os sinais dos microfones não precisam ser simultaneamente processados.
Assim, na determinação da perda de transmissão, um único microfone é 
utilizado para a medição da função transferência nos quatros pontos de medição.
Através da medição da função transferência, o coeficiente de reflexão é 
calculado, e juntamente com o autoespectro da pressão sonora obtida nos diferentes 
pontos de medição, a perda da transmissão é calculada.
A Figura 4.1 apresenta um desenho esquemático de um duto com Silenciador 
que mostra o sentido de propagação das ondas sonoras no interior do duto.
Fig. 4.1 - Sentido de propagação das ondas
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onde
Pia = pressão acústica incidente antes do silenciador (N/m");
Pid = pressão acústica incidente após o silenciador (N/m^);
Pra = pressão acústica refletida antes do silenciador (N/m~);
Prd = pressão acústica refletida após o silenciador (N/m^).
Nestas condições, no interior do duto antes e após o silenciador, tem- se;
P ^ a = \ e Í ( ( B I +  K x ) (4.1)
Pid
H a t  +  K x ) (4.2)
Pra=B,e i(<ot -  K x ) (4.3)
onde:
Prd=B, (4.4)
P.^ = pressão acústica complexa incidente antes do silenciador.
= pressão acústica complexa refletida antes do silenciador. 
P/J = pressão acústica complexa incidente após o silenciador. 
= pressão acústica complexa refletida após o silenciador.
= amplitude deR^,
Aj = amplitude de ,
= amplitude complexa de P^^.
=amplitude complexa de P^  ^.
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As pressões totais antes e depois do silenciador são respectivamente dadas
por:
La = lia + Ira = ~ (4.5)
p ,  - P . ,  + l r ,  = (4.6)
Agora, considerando a pressão total no interior do duto, nas posições 1, 2, 3, e 4, 
tem-se:
P, = e'“' ] (4.8)
Pi = [ 4  ] (4.9)
£ 3  = e'“' ] (4.10)
P4 = e'“' [ ^ e ‘ -t- j^ e -‘ ] (4.11)
As funções de respostas em frequências ou funções transferências entre os 
sinais obtidos nas posições 1, 2, 3, e 4 são dadas por:
“  P, "  [ e ' e- ‘ ] “  [e ‘ -h (B^ /  )e~‘ ^
P  [Aj -h B +  ( 5  /A. ) e ' ' ^  ]
í/ = =  = ^==----------- ------------------------------------------  ('4 13')
P3 [ A ,e '^ + 5 ,e - '^ ]  [e'^+(5,/A ,)e-" '"’]
Existe uma relação linear entre as pressões incidentes e refletidas, que nos 







Combinando as equações (4.12) e (4.14), nas posições antes do silenciador, 
obtem-se:
- í K s
(4.16)
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Da mesma forma, combinando as equações (4.13) e (4.15), nas posições 
após o silenciador, tem-se:
- í K s
(4.17)
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Com o auxílio das equações (4.16) e (4.17), podemos deduzir expressões 
para a obtenção da perda de transmissão , absorção e impedância.
4.3 - PERDA DE TRANSMISSÃO SONORA :
A perda de transmissão sonora de um silenciador dissipativo pode ser 
determinada através da medição dos complexos coeficientes de reflexão medidas nas 
posições antes (Ra) e depois (Rd) do silenciador.
A Figura 4.2 mostra o campo de potência sonora no interior de um duto.
Fig. 4.2 - Potência sonora incidente e transmitida
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As potências sonoras incidente (Wj) e transmitida (We) são dadas por[20]:
W: =
A.
p c l + R.
(4.18)
p c  l + Rj
(4.19)
Onde:
5 ^ 3  = auto espectro antes do silenciador;
Sjj = auto espectro depois do silenciador;
= área do duto antes do silenciador ;
Aj = área do duto depois do silenciador; 
pc = impedância acústica do meio.
Assim, utilizando as equações (4.14) e (4.15), a perda de transmissão sonora é 




TL = 2 0 1 og
1 + R.
l + R.
- 2 0  log + 1 0  log (4.21)
7X = 201og
H - H 12
Hr -  ^34
- 2 0 log//, + 1 0  log (4.22)
onde
Hi2 = função transferência medida nas posições ( 1 ,2 ); 
H34 = função transferência medida nas posições (3,4).
sendo
onde











onde o índice “s” indica o sinal do gerador.
Podemos notar que as equações (4.25) e (4.26) são válidas somente se o 
número adimensional Ks for o mesmo antes e após o silenciador.
4.4 - SISTEMA DE MEDIÇÃO:
Para a obtenção experimental da perda de transmissão através da técnica de 
um microfone e um analisador digital de dois canais, foi utilizado um sistema de 
medição constituído basicamente por duas partes fundamentais:
- cadeia de instrumentos para geração e amplificação do sinal;
- cadeia de medição.
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A cadeia de instrumentos para geração e amplificação de sinal é composta 
por uma caixa acústica, que constitui a fonte geradora do campo acústico no interior 
do duto. Esta caixa acústica é montada na extremidade de um duto retangular feito em 
madeira. Ainda, fazendo parte da cadeia de geração e ampliação de sinal, tem-se um 
amplificador de potência B&K, tipo 2706.
A cadeia de medição é constituída por um microfone de meia polegada 
B&K, tipo 4165, um pré amplificador B&K, tipo 2639, uma fonte de alimentação de 
microfone (Microphone Power Supply) B&K, tipo 2804 e um analisador digital FFT 
marca Tektronix-2630. A Figura 4.3 ilustra o esquema da montagem do sistema de 
medição.
Fig.4.3- sistema de medição.
Na cadeia de medição, o microfone foi fixo nos orifícios feitos na parede do 
duto juntamente com suportes apropriados.
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4.5 - AJUSTE E VERIFICAÇÃO DO SISTEMA DE MEDIÇÃO:
4.5.1 - FUNÇÃO COERÊNCIA:
Um parâmetro importante que deve ser determinado durante a medição da 
perda de transmissão é a função coerência. A função coerência assume valores entre 0 
e 1, e mede o grau de correlação entre os sinais analisados. Se a função coerência é 
igual a 1 , pode-se afirmar que os sinais estão altamente correlacionados; por outro 
lado, se a função coerência é igual a 0 , os sinais não têm correlação entre si, e quando 
assume valores entre 0  e 1 , defme-se um grau de maior ou menor correlação.
Através do valor da função coerência, pode-se verificar a validade das 
funções transferência e alto espectro obtidos neste estudo.
4.5.2 - ESCOLHA DA FAIXA DE FREQUENCIA:
A técnica utilizada para a medição da perda de transmissão é válida, somente 
para ondas planas se propagando no interior do duto. Desta forma, as equações 
desenvolvidas anteriormente baseiam-se no pressuposto físico das ondas incidentes e 
refletidas serem planas, o que é conseguido operando-se abaixo da frequência de corte 
do duto.




w = largura do duto (m)
Para o duto utilizado nas medições tem-se o seguinte valor da frequência de
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corte:
Assim as medições serão feitas abaixo da frequência de corte, visto que 
valores superiores não têm significado físico.
4.3 - SELEÇÃO DO ESPAÇAMENTO DOS MICROFONES (s).
Bodém [15] verificou que o espaçamento entre as posições do microfone (s) 
define a faixa de frequência na qual as medições terão precisão aceitável. 
Considerando Ks variando entre 0 e 7t, constatou-se que a menor variação da curva 
ocorrerá quando Ks = n!2 e, baseados em dados experimentais, recomenda a faixa de 
utilização, definida pela seguinte relação:
0.1 TC < Ks < O.Stü
A partir desta relação, podem-se determinar as frequências (mínima e 
máxima) da faixa recomendada para uso, em função da distância entre as posições de 
microfones adotadas, assim:
Ks = - s  = ^ ^ s  (4.28)
c c
Tem-se:
2tü f  0 .1  c
— s ) 0.\K =, > —  (4.29)
c ^ s
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i K f  0 . 8  c
- ^ s  ( 0.8;r / _  < —  (4.30)
Para as diferentes medições, foram consideradas as mesmas distâncias entre o 
microfone.
Assim, em todos os casos tem-se a seguinte faixa de trabalho recomendada;
, 0.1c 0.1 342 „
fmin ) ----- = -----------= 343 Hz
I s  2 0.05
4.5.4 - MEDIÇÃO DO RUÍDO DE FUNDO:
Normalmente, as medições acústicas são afetadas pelo ruído de fundo 
presente no ambiente de medição gerado, pelos próprios equipamentos (ruído 
eletrônico ). Desta forma, a fim de se evitar a interferência do ruído de fundo no 
processamento de sinal, tomaram-se alguns cuidados;
No período da realização de todas as medições, verificou-se o nível de ruído 
fundo no interior de um duto.
Comparou-se o espectro do ruído de fundo com o espectro do campo 
acústico, nas posições de medição.
Verificou-se que normalmente o ruído de fundo apresentava diferenças iguais 
ou superiores a 30 dB em relação aos níveis apresentados pelos espectros do campo 
acústico no interior do duto. Estes valores são suficientes para evitar qualquer 
interferência de ruído nas medições.
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4.5 - VALIDAÇÃO DO PROGRAMA PARA O CALCULO DA PERDA 
DE TRANSMISSÃO:
Foi desenvolvido um programa para calcular a perda de transmissão. O 
programa utiliza a equação 4.22, onde são medidos os valores da função transferência 
e do autoespectro em cada posição ocupada pelo microfone. Com os valores da função 
transferência são obtidos os coeficientes de reflexão e, juntamente com os 
autoespectros são substituídos na equação 4.22 e finalmente obtidos os valores da 
perda de transmissão.
Para a verificação da validade do programa foi medida a perda de 
transmissão num silenciador sem material absorvente.
Com esse procedimento, esperava-se a obtenção de uma curva da perda de 
transmissão com valores próxima a zero, o que foi obtido, como, se podem ver na 
Figura 4.4.
0.00 400.00 800.00 1200.00
Frequência (Hz)
1600.00 2000.00
Fig. 4.4 - Perda de transmissão sem material absorvente
37
Os valores diferentes de zero obtidos em alguns pontos são provavelmente 
devidos a uma pequena atenuação ocorrida ao longo do duto, já que o mesmo é de 
madeira; portanto o erro de medição não deverá passar de 1 . 6  dB.
CAPITULO 5 
NOÇÕES DE ELEMENTOS FINITOS E 
ESTRUTURA DE FUNCIONAMENTO 
DOS PROGRAMAS ANSYS E SYSNOISE
O objetivo desse capítulo é fazer uma descrição sobre o método dos 
elementos finitos, onde serão apresentadas as suas principais características de 
utilização na área de acústica, suas vantagens e desvantagens. Além disso, serão 
apresentadas de forma generalizada, a estrutura de um programa de elementos finitos e 
a estrutura de funcionamento dos programas ANSYS e SYSNOISE, utilizados para a 
solução de nossos problemas. Ainda serão apresentados os fundamentos matemáticos 
para a solução da equação da onda, através do método dos elementos finitos.
5.1 - INTRODUÇÃO:
O método dos elementos finitos surgiu originalmente visando 'a  solução de 
problemas da teoria da elasticidade [33]. Mais tarde, com o enorme sucesso do 
método, o interesse despertado cresceu, e este foi estendido a diferentes áreas.
Um dos primeiros trabalhos que utiliza o método dos elementos finitos em 
acústica foi desenvolvido por Gladwell [30], que determinou a frequência e os modos 
acústicos em cavidades. Nesse trabalho o autor desenvolveu uma formulação em 
termos da pressão e da deformação para elementos retangulares.
Após a publicação desse trabalho, uma série de outros trabalhos foram 
publicados utilizando o método dos elementos finitos para a solução de problemas em 
acústica.
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Em acústica de dutos, um dos primeiros trabalhos utilizando esse método foi 
desenvolvido por Young e Crocker [50], que utilizaram a formulação de elementos 
finitos para a predição da perda de transmissão (transmission loss) em Muffles.
5.2- APLICAÇÃO DO MÉTODO DOS ELEMENTOS FINITOS NA 
ACÚSTICA:
O método dos elementos finitos é um procedimento numérico para resolver 
diferentes tipos de problemas com precisão aceitável.
Existem muitas situações práticas em que os problemas são muito 
complicados, e neste caso uma solução numérica é necessária, sendo que um dos mais 
versáteis métodos é o método dos elementos finitos.
A base do método dos elementos finitos consiste em dividir o sistema em 
análise em elementos de volume discretos e, assim, obter a solução exata ou 
aproximada dentro de cada elemento, ou na interface entre eles.
Com a divisão da região em estudo em subdomínios, as incógnitas passam a 
ser os valores da função procurados nos vértices ou outros pontos do elemento. Com 
este procedimento, substituem-se as equações diferenciais do sistema, que têm um 
número infinito de graus de liberdade, por outro equivalente, mas com um número 
finito de graus de liberdade. Admite-se que em cada elemento a função desconhecida 
possa a ser substituída por outra de forma conhecida. A montagem das equações 
algébricas é feita impondo-se certas condições aos resíduos ou minimizando-se certos 
funcionais.
O método dos elementos finitos não é restrito a problemas de estruturas 
mecânicas. Ele pode ser aplicado a um grande número de outros problemas, tais 
como: mecânica dos fluidos, condução de calor, acústica..., etc.
Em acústica, o método dos elementos finitos requer uma discretização do 
volume de ar (domínio do fluido), que está sendo analisada. O domínio é discretizado 
em elementos delimitados por nós. O problema a ser resolvido é a determinação dos 
valores das pressões nodais. A variação do campo de pressão nos elementos é obtida 
pela interpolação dos valores nodais usando funções que podem ser lineares ou 
quadráticas.
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A energia total do sistema é expressa por uma função que contém os valores 
das pressões nodais desconhecidas. Por meio de diferenciação, o campo de energia, 
com seus respectivos coeficientes, formam um sistema de equação onde a solução são 
os valores das pressões nodais procurados.
Uma das notáveis vantagens do método dos elementos finitos é a sua 
versatilidade, pois pode ser aplicado em vários problemas. A região sob análise pode 
ter forma arbitrária e as condições de contorno quaisquer. A malha pode ter elementos 
de diferentes tipos, formas e propriedades físicas/acústicas.
Outra grande vantagem deste método é a semelhança física entre o modelo 
(malha) e a situação física real equivalente. Assim, o modelo não é nenhuma 
abstração matemática difícil de ser visualizada.
A par das muitas vantagens, este método também tem suas desvantagens, 
algumas delas são [33]:
- o método não pode ser utilizado em problemas cujo domínio seja infinito 
( por exemplo, em problemas de radiação acústica);
- o método envolve um grande número de graus de liberdade;
- consome um grande tempo no processo de construção do modelo (malha);
- o método produz um elevado número de resultados em pontos que não 
possuem um interesse direto.
5.3 - ARQUITETURA BASICA DE UM PROGRAMA DE ELEMENTOS 
FINITOS:
Um programa de elementos finitos é um código computacional, projetado 
para ser usado na solução de certa classe de problemas, que pode ser ampla ou 
restrita, mas que contém uma certa estrutura mínima, inerente ao mais simples dos 
programas de elementos finitos.
Todo programa de elementos finitos deve conter pelo menos cinco etapas, 
quais sejam: a entrada de dados, a superposição das matrizes e vetores do elemento, a
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imposição das condições de contorno, a solução do sistema de equações, a saída dos 
resultados. Ver Figura 5.1.
Fig.5.1 - Estrutura de um programa de FEM
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Evidentemente que cada programa de elementos finitos possui sua estrutura 
própria que pode apresentar muito mais fases do que as aqui apresentadas, mas 
necessariamente ele deve conter as fases básicas apresentadas anteriormente[33].
5.4 - GENERALIDADES DOS PROGRAMAS :
Na solução de nosso problema, foram utilizados os sistemas computacionais 
para análise numérica ANSYS, versão 5.1 e SYSNOISE, versão 5.2.
Toda a parte de cálculo e análise do problema foram desenvolvidas no 
SYSNOISE, enquanto que a parte de construção e geração do modelo (malha) foram 
desenvolvidas no ANSYS.
Através da interface que existe entre esses dois programas, tomou-se possível 
a realização de todo o processo de simulação numérica.
Desta forma, esse item tem como objetivo fazer uma descrição generalizada 
da estrutura de funcionamento desses dois programas.
5.4.1 - ANSYS:
O ANSYS é um sistema computacional que utiliza o método dos elementos 
finitos para resolver problemas estruturais, térmicos, eletromagnéticos, acústicos..., 
etc.
Na área de acústica, existem alguns problemas que podem ser resolvidos com 
a utilização do ANSYS, tais como:
- identificação da ressonância acústica de um espaço acústico;
- determinação do nível de pressão sonora no espaço acústico;
- designação da fonte e o receptador.
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O campo de trabalho do ANSYS é constituído basicamente por dois níveis; o 
nível de entrada e o nível de processamento. No nível de entrada existe a possibilidade 
de passagem para o nível de processamento ou o desenvolvimento de alguns 
trabalhos.
No nível de processamento, algumas rotinas são disponíveis, cada uma 
servindo a um propósito específico. Por exemplo, o processador geral (Prep 7) contém 
os comandos para a construção do modelo (malhas); o processador de soluções 
(Solution) contém os comandos para a entrada de carregamentos e para a realização 
dos cálculos; e o pós-processador (Post 1) contém os comandos para a exibição dos 
resultados dos cálculos reahzados no “Solution”.
5.4.2 - SYSNOISE:
O SYSNOISE é um sistema computacional para análise numérica de 
problemas acústicos. Uma das técnicas utilizadas por este sistema para a solução de 
problemas acústicos é a técnica dos elementos finitos, que requer a discretização 
(malha) do meio na qual se propaga a onda sonora.
Além da técnica dos elementos finitos, existe ainda a possibilidade de se 
utilizar a técnica dos elementos de contorno ou ambas as técnicas simultaneamente. A 
técnica dos elementos de contorno requer somente a discretização do modelo na 
superfície da área do contorno a ser estudada.
Com a utilização da técnica dos elementos finitos para a solução da equação 
da onda, é assumido um campo sonoro constituído por excitações harmônicas, e assim 
todo o problema é calculado no domínio da frequência.
Existem dois tipos de domínio que podem ser analisados pelo SYSNOISE. O 
domínio interior, que modela o comportamento acústico dentro do domínio 
enclausurado (cavidades), e o domínio exterior, que modela o comportamento 
acústico fora do domínio enclausurado (radiação em campo livre).
A técnica dos elementos finitos é somente utilizada para o tratamento de 
problemas interiores, nos quais o campo (volume) do domínio do problema será 
discretizado.
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Existem situações em que o campo de pressão sonora pode ser originado 
pela vibração de um corpo (estrutura) ou por uma fonte sonora conhecida. A vibração 
da superfície de um corpo num meio fluidico pode provocar a propagação de ondas de 
pressão sonora através desse meio, onde esse campo sonoro pode interagir com uma 
estrutura, podendo ou não provocar a sua vibração.
Assim, para essas situações, o SYSNOISE permite fazer uma análise onde o 
comportamento do campo sonoro pode ser analisado separadamente, sem o efeito 
fluido-estrutura, em que qualquer estrutura presente é assumida ser rígida ou o seu 
comportamento dinâmico não é modificado pela presença do fluido. Ou ainda, 
podemos analisar problemas em que há uma interação entre a estrutura e o meio em 
que está imerso.
Nos modelos em que o campo sonoro é analisado separadamente, o 
comportamento vibracional da estrutura pode ser especificado como condição de 
contorno de velocidade para o cálculo do ruído irradiado.
Uma das primeiras etapas a ser definida para a utilização do SYSNOISE é a 
definição da técnica a ser utilizada para a solução do problema, ou seja, FEM ou 
BEM. A opção de cálculo a ser definida é selecionada pelo comando OPTION.
Após esta etapa, o SYSNOISE requer a leitura do tipo de modelo que será 
analisado. No caso de elementos finitos, é a leitura do tipo de malha que descreve a 
geometria do domínio de interesse. Esta leitura é efetuada através da interface entre os 
dois programas.
Uma outra etapa a ser definida é a fase de entrada das condições de contorno. 
Nessa fase são definidas as condições de pressão, velocidade (no caso de um corpo 
vibrante) ou fonte sonora, as propriedades acústicas dos materiais ..., etc.
Após a etapa de leitura do modelo, partimos para a fase de realização dos 
cálculos desejados.
Com a realização dos cálculos, segue a fase de armazenamento dos 
resultados num arquivo de dados.
Finalmente, temos a fase de apresentação dos resultados que pode ser obtida 
através de gráficos ou através de arquivos de dados.
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Fig. 5.2 - Fases de funcionamento do SYSNOISE
A Figura 5.2 apresenta um sumário das várias etapas a serem definidas na 
utilização do SYSNOISE.
5.5 - EQUAÇÕES BÁSICAS:
Em nossa análise, a formulação dos elementos finitos será utilizada para a 
solução da equação da onda de um campo acústico harmônico.
Para formulação do método dos elementos finitos, considera-se um volume
V (fechado) delimitado por uma superfície S. Dentro de V, o campo de pressão deve 
satisfazer a equação da onda.
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O contorno do volume V será tratado de duas formas: inicialmente a 
superfície S será considerada como sendo rígida e depois será tratada como sendo 
constituída por um material absorvente caracterizado por uma impedância acústica. 
Assim, para ambos os casos será obtida a solução da equação de Helmhotz.
Considerando o volume V como sendo constituído por um meio acústico 
ideal, as seguintes condições devem ser satisfeitas para a análise do campo acústico no 
interior do meio fluídico:
- O meio fluídico é considerado ser isotrópico e homogêneo;
- A propagação da onda sonora ocorre adiabaticamente;
- O meio fluídico é linear e perfeitamente elástico;
- A densidade e a pressão são uniformes ao longo do meio.
5.5.1- SUPERFÍCIE RÍGIDA:
A Figura 5.3, mostra a geometria e o sistema de coordenada que será 
utilizado para análise do problema.
Figura 5.3- Superfície rígida.
Considerando as paredes como sendo rígidas, o volume do espaço interior é 
constituído por um meio fluídico em repouso.
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O campo sonoro é governado pela equação da onda;
onde
V = operador Laplaciano.
Considerando uma distribuição uniforme da pressão sonora no volume V, a 
equação (5.1) pode ser escrita da seguinte forma:
W^ P + k ^ P  = 0 (5.2)
que é a equação de Helmholtz para um campo sonoro harmônico.
Inicialmente serão definidos os seguinte operadores matriciais :
V.( ) ^ { L Y  ({L}P) = 0 (5.3)
V () = {l I (5.4)
sendo,
V. = operador divergente
Desta forma, usando as notações dadas nas equações (5.3) e (5.4), a equação 
(5.1) pode ser escrita da seguinte forma:
s e
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O método que será utilizado para a obtenção da solução da equação (5.1) 
será o método de Garlekin. A idéia básica do método de Garlekin consiste em 
minimizar o erro residual da equação governante.
Assim, multiplicando a equação (5.5) por uma pressão virtua, integrando ao 
longo do domínio V, e com algumas manipulações, chega-se a:
1 ^ 5  P ^ d V  + j({L}"5 P)([L} P ) d V ^ Í { r i V  ÕP{{L} P)dS  (5.6)
dt^
onde
V = domínio de volume;
ÔP = pressão virtual;
S = superfície onde a derivada da pressão é normal; 
{t|} = vetor normal à superfície.








{ t ] } . { { L } P )  =  0 (5.9)
Escrevendo a equação (5.9) em notação matricial, tem-se:
{r]}".({!} P) = 0 (5.10)
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Então, substituindo a equação (5.10) na equação (5.6), tem-se:
\ ô  P ^ z ^ d V  + \ { { L Y ô F)({L} P)dV  = 0 
c d t
(5.11)
Na equação (5.11) tem-se o campo de pressão do fluido que é a variável 
dependente que se deseja obter.
Para isso será utilizado o método dos elementos finitos para a obtenção desse 
campo de pressão.
Ao representar o volume V, por uma malha de elementos finitos, podemos, 
então, para cada elemento, representar o campo de pressão da seguinte forma:
P = {A^}.{PJ (5.12)
onde
{N} = representa as funções de forma para cada elemento;
{Pe} = vetor de pressão nodal.




= {Nf { Pe} (5.13)
ÔP = { N f { S P , } (5.14)
fazendo
[B] = {L}{Nr (5.15)
Substituindo as equações (5.13), (5.14) e (5.15) na equação (5.11), tem-se:
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-^{5Pj"{7V}{iV}"JV{P4 + j { 5 P . r [ 5 f [ 5 ] í /V { P J = 0  (5.16)
Tirando fora da integral alguns parâmetros, a equação (5.16) pode ser escrita 
da seguinte forma:
1 {7V}{iV}^jy{A}+í [BY{B]dV{P^]=Q (5.17)
onde
Escrevendo a equação (5.17) na forma matricial, tem-se: 
[M: ]{Pe}+[K:]{p^}=Q
[M /] = \   ^ = matriz massa do fluido;
(5.18)
J [5]''[5]ííV"= matriz rigidez do fluido.
V
Assim, com a obtenção de {Pe}, tem-se o campo de pressão sonora no 
volume V, da Figura 5.3.
5.5.2 - SUPERFÍCIE COM MATERIAL ABSORVENTE:
A Figura 5.4 mostra um volume V, com as paredes revestidas de material 
absorvente com uma certa impedância acústica.
Figura 5.4- Volume com paredes revestidas.
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Como se sabe, o campo sonoro no interior do volume é governado pela 
equação (5.1.), que é a equação da onda, sendo que se for considerado um campo 
sonoro harmônico a equação (5.2), se reduz à equação de Helmholtz.
Acrescentando na equação da onda (5.1) um termo de dissipação de energia 
sonora devido à presença do material absorvente na superfície S, tem-se:
\ d ^ P  , r \ d P
P — ----- T - (5-19)dt^ p c c d t
onde
r = resistencia acústica.
Que, na forma da equação de Helmholtz, é dada por:
V ^ P -  j k  —  P + k ^ P ^ Q  (5.20)
pc
Utilizando as notações dadas nas equações (5.3) e (5.4), a equação (5.19), 
pode ser escrita da seguinte forma:
1 d ^ P  r r \ d P
-  {LY{{L}P)  = (5.21)
c dt  pc  c dt
Então, aplicando sobre a equação (5.21) o mesmo princípio variacional que 
foi utilizado para a solução da equação da onda para uma superfície rígida, com 
algumas manipulações, chega-se a:
1- Ô P - ^ d V  -H ({L}^ÔP)({L} P) dV = J§P(— ) ^ d S  (5.22)
r 13P
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Representando o volume V, da Figura 4, por uma malha de elementos finitos, 
o campo de pressão para cada elemento é representado pela equação (5.12). Desta 
forma, a equação (5.22) fica:
dt
-(5.23)-
Utihzando a seguinte notação:
P = —  = coeficiente de absorção sonora na superfície S.




Como — e {ÔPg são constantes, podem ser colocados fora da integral. Assim, a 
c
equação (5.23 ) pode ser escrita da seguinte forma:
\ ô P ^ d V + \ { { L V Ô P ) { { L ]  P ) d V  = { Ô P y ^ { { N } { N V d S P e  (5.24) 




[C /] = — {N]{N}^ dS = matriz rigidez do fluido 
c
Finalmente, tem-se:
[M; ] {PJ + [K^ ] { P J +  [Ce]{Pe}+ = 0 (5.26)
CAPITULO 6 
PROCEDIMENTOS E RESULTADOS: 
NUMÉRICO E EXPERIMENTAL
Após a apresentação da formulação matemática e do sistema de medição 
relacionado com a técnica de um microfone, e também da formulação matemática e 
algumas características do método dos elementos finitos, serão apresentados, neste 
capítulo, os procedimentos e os resultados do cálculo da perda de transmissão obtidos 
numericamente e experimentalmente.
Serão detalhados todos os procedimentos de como foi modelado o 
protótipo (sistema duto-silenciador) utilizado para a simulação numérica e para as 
medições experimentais.
6.1 - ANÁLISE NUMÉRICA:
Para o cálculo da perda de transmissão dos modelos através do processo 
numérico, foi utilizado o método dos elementos finitos. Como ferramenta de trabalho 
foram utilizados os programas computacionais ANSYS e SYSNOISE. O processo de 
geração da malha dos elementos foi realizado através do ANSYS, enquanto que o 
processo de cálculo e análise dos resultados ocorreu através do SYSNOISE.
O sistema duto-silenciador(protótipo) foi obtido a partir de uma cavidade 
fechada, onde, por meio de discretização das malhas e aplicação de condições de 
contorno, foi possível a simulação numérica de um duto em um silenciador.
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6.1.1 - PROCEDIMENTOS:
O primeiro passo foi a realização da discretização do volume (sistema duto- 
silenciador) em malhas de elementos finitos, onde o modelo tridimensional utilizado 
na simulação foi construído com as mesmas dimensões do protótipo.
No processo de geração da malha, foi escolhido na biblioteca de elementos 
do ANSYS o elemento fluido 30, mostrado na Figura 6.1. Este elemento possui oito 
nós no espaço tridimensional, sendo utilizado o grau de liberdade pressão.
As propriedades do material usado para este tipo de elemento foram as 
propriedades do ar, ou seja:
- densidade do ar = 1.21 Kg/m^
- velocidade do som no ar = 343 m/s.
fluido acústico - 30 
8  nós
tridimensional
grau de liberdade- grad.de pressão
Fig. 6.1- Elemento fluido 30
O refino ou a quantidade de elementos que compõe a malha toma como base 
a largura, a altura e o comprimento do protótipo, e ainda o número de elementos por 
comprimento de onda que, por recomendação, é necessário que um conjunto com seis 
elementos seja menor ou igual ao comprimento de onda.
O sistema duto-silenciador foi considerado como sendo uma cavidade 
retangular, sendo o meio acústico no seu interior o ar, onde foi feita a discretização 
com malha e aplicadas as condições de contorno. A Figura 6.2 descreve um exemplo 
de discretização feita em um sistema duto silenciador.
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Fig. 6.2 - Malha de um sistema duto-silenciador
Foram feitas diferentes discretizações, nas quais foram utilizados diferentes 
números de elementos e consequentemente número de nós, como mostrado na tabela 
6 . 1.
Tabela 6.1 - Número de elementos dos modelos





Após feita a discretização dos modelos, partiu-se para a aplicação das 
condições de contorno, que consiste na escolha da região onde ocorre a excitação para 
a simulação da fonte sonora, a simulação de um duto com terminação anecóica.
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seguida da escolha da região com presença de material de absorção acústica para a 
simulação das células.
Se não for especificada nenhuma condição de contorno nas paredes do 
modelo, o SYSNOISE assume estas como sendo acusticamente rígidas. Desta forma, 
com o objetivo de evitar ondas refletidas na terminação do duto, considerou-se a 
parede localizada no final do duto como sendo constituída por uma impedância 
acústica uniforme ao longo da seção transversal do duto, igual a impedância 
característica do ar (p.c). Isto possibilitou a simulação de um duto com terminação 
anecóica.
Uma outra condição de contorno foi estabelecida na entrada do duto, onde se 
considerou que os elementos localizados nessa região possuem suas faces vibrando 
numa velocidade de 0 . 0 1  mm/s, na forma de um painel vibrante, assim, provocando a 
propagação de ondas sonoras ao longo do modelo, isso possibilitou a simulação de um 
fonte sonora na entrada do duto. A Figura 6.3 exemplifica essas situações.
TERMINAÇÃO
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Fig. 6.3- Condições de contorno
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Para a simulação das células, considerou-se que os elementos localizados nas 
regiões dos células possuem propriedades acústicas diferentes dos demais, que são 
assumidos como sendo ar. Essas propriedades acústicas são: resistividade ao fluxo, 
porosidade e fator de estrutura.
Impostas estas condições de contorno, finalmente partiu-se para a seleção dos 
pontos (nós) onde foram obtidos os valores das pressões e velocidades antes e após o 
silenciador, para que fosse possível o cálculo da perda de transmissão.
Como já foi descrito anteriormente no capítulo 2, a perda de transmissão é 
obtida pela seguinte equação[51]:
TL = 20 log
P , +  V . p  c
2 p c v 2
(6.1)
Assim, com os valores da pressão Pi e da velocidade vi obtidos num nó antes 
do silenciador, e com o valor da velocidade va obtido num nó após o silenciador, 
juntamente com o valor de pc, foi possível calcular o valor da perda de transmissão 
dos silenciadores.
6.1.2 - RESULTADOS NUMÉRICOS:
Conforme os procedimentos descritos no item anterior, foram obtidos os 
valores da perda de transmissão para os diferentes silenciadores cujas as dimensões 
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Fig.6 .6 - Perda de transmissão do silenciador 3
6.2 - ANALISE EXPERIMENTAL:
A obtenção experimental da perda de transmissão dos silenciadores deu-se 
através da técnica de um microfone e um analisador FFT de dois canais, como já 
descrita no Capítulo 6 .
O sistema duto-silenciador foi excitado por uma caixa acústica fixada numa 
das extremidades do duto, e os valores das pressões sonoras foram obtidos nos pontos 
de fixação dos microfones. Por meios matemáticos, foram calculados os valores da 
perda de transmissão para os diferentes modelos.
6.2.1 - RESULTADOS EXPERIMENTAIS:
Os resultados obtidos experimentalmente são mostrados nas Figuras 6.7, 6 . 8
e6.9.
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400 8 0 0  1200  F re quên c i a  (Hz) 1600  20 0 0
Fig. 6 .8 - Perda de transmissão do silenciador 2
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800  1200  F re quênc ia  (Hz) 1600  2 0 0 0
Fig. 6.9- perda de transmissão do silenciador 3
CAPITULO 7 
ANÁLISE DOS RESULTADOS
Os resultados experimentais da perda de transmissão obtidos pela técnica de 
um microfone e um analisador FFT de dois canais foram comparados com os 
resultados numéricos obtidos através do método dos elementos finitos. Esses 
resultados apresentados no capítulo anterior serão agora analisados conjuntamente.
A perda de transmissão dos modelos foi obtida utilizando-se as duas 
técnicas, sendo considerada apenas a existência de ondas planas se propagando no 
interior do duto, o que é possível quando se trabalha abaixo da frequência de corte 
do mesmo[31], de acordo com o que foi discutido no Capítulo 5. Uma outra 
consideração é a inexistência de escoamento no interior do duto. Segundo 
Mechel e Menten [43], para valores de velocidade normalmente utilizados em 
sistemas de condicionamento de ar, as influências do escoamento sobre a 
atenuação podem ser desprezadas.
Os resultados experimentais possuem precisão aceitável na faixa de 
frequência entre 343 Hz e 2736 Hz, isso devido à distância adotada entre os 
microfones [15].
7.1 - EFEITO DA PLACA PERFURADA:
O silenciador 3 possui lã de vidro como material absorvente. Como esse 
tipo de material é muito frágil, ele exige uma proteção, o que foi feito utilizando-se 
uma placa perfurada. Verificou-se o efeito dessa placa sobre a absorção sonora dos 
silenciadores, e comprovou-se que esse tipo de material de proteção exerce pouca
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influência sobre a absorção. A Figura 7.1 apresenta uma comparação na qual foi 
utilizado o silenciador 2  com e sem placa para a comprovação desse fato.
0.00 400.00 800.00 1200.00 1600.00 2000.00
Frequência (Hz)
Fig. 7.1- Efeito da placa perfurada na atenuação
7.2 - RESULTADOS EXPERIMENTAIS X RESULTADOS NUMÉRICOS;
A Figura 7.2, apresenta os resultados experimentais e numéricos para o 
silenciador 1. Esse silenciador utiliza material poroso (espuma) como absorvente 
acústico e, além das células que revestem as paredes laterais do silenciador, existe 
uma célula central. Verifica-se uma boa concordância entre os resultados ao longo de 
toda a faixa de frequência, inclusive abaixo da frequência recomendada. Observa-se 
que as máximas diferenças são de 3 dB nas frequências de 1150 Hz e 2 dB na 
frequência de 1400 Hz , valores os quais podemos considerar como aceitáveis.
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400 8 0 0  1200  F requênc ia  (Hz) 2 0 0 0
Fig. 7.2 - Comparação entre os resultados experimentais e 
os resultados numéricos para o silenciador 1
Na Figura 7.3 também mostra-se uma comparação entre os resultados 
experimentais e os resultados numéricos para o silenciador 2. Para esse silenciador, 
também é utilizada espuma como material absorvente, sendo que neste caso, as 
células revestem apenas as paredes laterais do silenciador. Foi obtida uma boa 
concordância entre os resultados ao longo de toda a faixa de frequência, ocorrendo 
uma diferença máxima de 2 dB na freqüência de 400 Hz e 1,5 dB na frequência 







8 0 0  1200  F re quênc ia  (Hz) 1 600
Fig. 7.3 - Comparação entre os resultados experimentais e 
os resultados numéricos para o silenciador 2
Para o caso do silenciador 3, que possui lã de vidro como material 
absorvente, instalado da mesma forma que o silenciador 2 , a comparação entre os 
resultados experimentais e numéricos é apresentada na Figura 7.4. Da mesma forma 
que os outros modelos, obteve-se uma boa concordância entre os resultados, 
ocorrendo uma diferença máxima de 2 dB na frequência de 400 Hz e 4 dB na 
frequência de 1700 Hz , valores que também podemos considerar como aceitáveis.
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800  1200  F re quênc ia  (Hz) 1600 2 0 0 0
Fig. 7.4 - Comparação entre os resultados experimentais e 
os resultados numéricos para o silenciador 3
7.3 - PERFORMANCE ACÚSTICA DOS SILENCIADORES:
Através de uma comparação entre os resultados experimentais e numéricos 
para analisar a performance acústica dos 3 silenciadores, como descreve as Figuras 7.8 
e 7.9, verifica-se que os silenciadores 1 e 3 possuem praticamente a mesma 
performance acústica, porém o silenciador 3 possui uma menor perda de carga, já que 
o mesmo possui uma área livre de passagem do ar de 35,2 %, enquanto que o 




Fig. 7.5 - Comparação entre os resultados experimentais 
dos três silenciadores
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A partir dos resultados obtidos nas diversas medições realizadas neste 
trabalho, podem-se tirar algumas conclusões importantes.
Este trabalho se constitui numa análise experimental e numérica da obtenção 
da perda de transmissão de silenciadores dissipativos. Para isso foi utilizada a técnica 
de um microfone e um analisador FFT de dois canais para a realização da análise 
experimental e o método dos elementos finitos para a análise numérica.
Através do sistema de medição, utilizando a técnica de um microfone, foi 
obtida a perda de transmissão dos vários protótipos, possibilitando assim o 
desenvolvimento, a validação e a análise dos resultados.
Para o cálculo da perda de transmissão, através de processo numérico, foi 
utilizado o método dos elementos finitos. Como ferramenta de trabalho, foram 
utilizados os programas computacionais ANSYS e SYSNOISE. O processo de 
geração da malha dos elementos foi feito através do ANSYS , enquanto que o 
processo de cálculo e análise dos resultados foi realizado através do SYSNOISE.
O sistema duto-silenciador (protótipo) foi considerado como sendo uma 
cavidade fechada, onde por meio de discretização das malhas e aplicação de condições 
de contorno foi possível a simulação numérica de um duto em um silenciador.
Os resultados da simulação numérica mostraram, em geral, uma boa 
concordância com os resultados experimentais ao longo de toda faixa de frequência, 
inclusive em regiões de baixa frequência onde a técnica experimental não é mais 
válida (abaixo de 343 Hz).
O ANSYS mostrou-se uma ferramenta extremamente eficaz no processo de 
geração da malha dos elementos, em que através do seu processo de geração 
automática dos elementos tomou-se fácil a discretização dos modelos.
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Da mesma forma, o SYSNOISE também mostrou-se uma ferramenta 
altamente eficaz no processo de cálculo e análise dos resultados. O programa permite 
uma rápida entrada de dados e consequentemente uma rápida saída dos resultados. As 
saídas gráficas do SYSNOISE facilitam e aceleram o uso e interpretação dos 
resultados, e ainda, em função das diferentes opções de entrada dos dados, e 
realização de cálculos, o SYSNOISE permite um estudo altamente criterioso de 
acústica.
Mesmo obtendo-se bons resultados numéricos, é de fundamental importância 
a realização de estudos das propriedades acústicas dos materiais de absorção 
utilizados num silenciador dissipativo, principalmente das propriedades utilizadas 
como parâmetro de entrada na simulação numérica utilizando o SYSNOISE. 
Lembrando que tais parâmetros são: Resistividade ao Fluxo, Fator de Estrutura e 
Porosidade.
A técnica de um microfone e um analisador FFT de dois canais tem como 
grande vantagem a rapidez na medição da perda de transmissão, tanto na simples 
leitura dos resultados como na apresentação dos dados, visto ser totalmente 
automática. Além das vantagens operacionais, a técnica de um microfone e um 
analisador FFT de dois canais permite a leitura contínua da curva da perda de 
transmissão, possibilitando detectar qualquer comportamento especial, bem como o 
detalhamento de certos trechos de maior interesse.
Diante destes fatos, os processos numéricos e os ensaios experimentais 
tomam-se uma peça fundamental na concepção dos silenciadores dissipativos no 
sentido de perspectivar e definir o seu desempenho acústico.
Além das vantagens que foram descritas anteriormente, uma outra grande 
vantagem das simulações numéricas e dos ensaios experimentais é que, em muitas 
situações, pode se avaliar de forma equivalente o modelo testado com a situação física 
real. Desta forma, o modelo não se toma uma abstração matemática difícil de ser 
visualizada e resolvida. Assim, é possível considerar parâmetros complexos 
envolvidos no campo sonoro no interior dos silenciadores dissipativos, tais como: a 
forma geométrica do silenciador, absorção acústica, reflexões, fontes sonoras, efeitos 
da terminação...etc, podendo-se avaliar os efeitos da variação desses parâmetros.
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A técnica de simulação computacional é um forte instrumento para o 
desenvolvimento de silenciadores dissipativos, um vez que permite o estudo das 
conseqüências de uma determinada modificação sobre o seu desempenho.
Obviamente, a simulação computacional não elimina a necessidade de 
realização de ensaios e confecção de protótipos, mas permite uma diminuição do 
número de testes, representando uma economia de tempo e de recursos no 
desenvolvimento de um determinado produto. A interação entre os procedimentos 
computacionais e experimentais se faz necessária.
Finalizando, os parágrafos seguintes oferecem sugestões para estudos 
posteriores.
Para o aperfeiçoamento da técnica de um microfone e um analisador ITT de 
dois canais e do processo de simulação numérica utilizando o método dos elementos 
finitos na predição da perda de transmissão de silenciadores dissipativos, sugere-se o 
desenvolvimento de estudos em silenciadores com dimensões maiores, já  que os 
silenciadores utilizados nesse trabalho possuem dimensões muito reduzidas, quando 
comparados com os silenciadores utilizados na prática.
Com relação à simulação numérica, sugere-se a realização de estudos das 
propriedades acústicas dos materiais de absorção utilizados num silenciador 
dissipativo. Ainda, sugere-se a realização de testes utilizando como propriedade 
acústica das células a impedância acústica que pode ser obtida pela técnica de dois 
microfones.
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MEDIÇÃO DA RESISTIVIDADE AO FLUXO
Os valores da resistividade ao fluxo de cada amostra foram medidos a partir da 
adaptação de um sistema utilizado para medição de vazão de ar. Este sistema pertence ao 
laboratório de mecânica dos fluidos da ETFSC/UNED-SJ.
O sistema adaptado é constituído por dois tubos de PVC com seção circular e 
diâmetro de 75 mm. Entre esses tubos foi adaptado um porta amostras também feito de 
PVC e com o mesmo diâmetro dos tubos. As paredes do porta amostra, antes e após as 
amostras, foram feitos dois pontos para tomada de pressão.
Em uma das extremidades dos tubos é fixo um ventilador radial com pressão 
estática de 60 mm CA, na outra extremidade é colocado um anemómetro com sensor de 
hélice para o registro da velocidade do ar.
Nos pontos de tomada de pressão são fixas as mangueiras que fazem a conexão com
o manómetro de coluna de água, onde é feito o registro das pressões antes e após as 
amostras, ou seja, a obtenção do AP. A Figura a.l, mostra de forma esquemática a 
constituição do sistema de medição da resistividade ao fluxo.
Tabela a.l- Valores da resistividade ao fluxo
amostras AP (N/m )^ V(m/s) Rs (Rayls) R (Rayls/m)
amostra 1 690 0.5 1380 81000
amostra 2 735 2.8 263 10500
amostra 3 745 1.3 573 23000
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Fig. a. 1 - Esquema do sistema de medição da resistividade ao fluxo
1 - ventilador radial;
2 - pontos de tomada de pressão;
3 - manómetro de coluna de água;
4 - anemómetro com sensor de hélice;
5 - porta amostras;
6 - tubos de PVC.
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APENDICE B 
PROGRAMA PARA O CÁLCULO EXPERIMENTAL 
DA PERDA DE TRANSMISSÃO
; SCRIPT MATH version 2.25 (3/4/92) Saved at 12/10/1994 14:51
A = A * B  ;H12
B = C * D ;H34
C read F2.DAT ;FREQUENCIA
D = C / (343,0) ;f/c c=343 m/s
C = D *  (6.28318,0) ;kl=2*pi*f/c
C = C * (0.05,0) ;ks=kl*s
D = cos C
C = sin C
C = C*(0,1)
D = C + D ;cos(ks) + j.sin(ks)
A = D - A ;e^jks - H12 
B = D - B ;e^jks - H34 
C = A /B  
D = magn C 
D = real D
A read ? function ? ;ASPEC 11 
B read ? function ? ;ASPEC 22 
A = A + B
A = A / (2,0) ;ASPEC UPSTREAM 
A = real A
B read ? function ? ;ASPEC 33
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C read ? function ? ;ASPEC 44 
B = B + C
B = B / (2,0) ;ASPEC DOWNSTREAM 
B = real B 
A = A /B  
B = magn A 
C = sqrt B 
C = magn C
A = C * D ;TRANSMISSION LOSS 
B = SMOOTH A
83
APENDICE C 
PROGRAMA PARA O CÁLCULO EXPERIMENTAL 
DO COEFICIENTE DE ABSORÇÃO
SCRIPT MATH version 2.25 (3/4/92) Saved at 1/4/1980 4:13 
A read ? function ?
B read ? function ?
A = A * B
B read F2.DAT function 1 
B = B *(0.06283185307,0)
B = B / (343,0)
B = B * (?,0)
C = cos B 
D = sin B 
D = D *(0,1)
B = C + D 
C = C -D  
D = A -C  
B = B -A  
B = D /B  
C = magn B
c = c*c
D = C*(-1,0)
D = D + ( 1,0)
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APENDICE D 
PROGRAMA PARA O CÁLCULO EXPERIMENTAL 
DA IMPEDÂNCIA ACÚSTICA
A read ? function ?
B read ? function ?
A = A * B
; SCRIPT MATH version 2.25 (3/4/92) Saved at 1/4/1980 4:13 
B read F2.DAT function 1 
B = B *(0.06283185307,0)
B = B / (343,0)
B = B * (?,0) : ? —> Distancia entre os microfones (em —> cm)
C = cos B 
D = sin B 
D = D * (0,1)
B = C + D : cosks + isenks = exp(iks)
C = C - D : cosks - isenks = exp(-iks)
D = A - C : Hap - exp(-iks)
B = B - A : exp(iks) - Hap
B = D /B
D read F2.DAT function 1 
D = D * (0.125663706,0)
D = D / (343,0)
D = D * (?,0) : ? - >  Distancia da amostra ao microf. mais afastado(em - >  cm)
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A = COS D 
C = sin D 
C = C * (0,1)
D = A + C :cos(2kd'x 1 )+i*sen(2kd'x 1)
A = B * D : r —> fator de reflexão
C = A*(-1,0) :-r
B = A + (1,0) : ( l + r )
C = C + (1,0) : ( l - r )
D = B / C  : ( 1 +r ) / ( l - r )  = Z/rho*c
A = D * (415.03,0) Z ---- > impedancia acústica
B = inv A
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APENDICE E 
PROGRAMAÇÃO DO SYSNOISE PARA APLICAÇÃO 
DAS CONDIÇÕES DE CONTORNO DO MODELO 1
option fern uncoupled interior 
input mesh format ansys file modl.cdb
set 10 elements between z=0 0.018 return 
set 20 elements between z=0.033 0.051 return 
set 30 elements between z=0.066 0.084 return 
set 40 elements between x=0.46 0.633 return 
set 50 intersection set 10 set 40 return 
set 60 intersection set 20 set 40 return 
set 70 intersection set 30 set 40 return





{impedancia na saida 
set 80 faces x=1.054 return 
boundary set 80 impedance = 415.03 
return
{fonte sonora
set 90 faces x=0 return
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boundary set 90 velocity=0.01 return 
{pressao na saida
set 100 nodes near 0.015 0.042 0.042 near 1.054 0.042 0.042 return 
response frequency 100 to 2000 step 200 
store nodes set 100 prefix T3 
save results step 0 
return
APENDICE F 
PROGRAMAÇÃO DO ANSYS PARA 
CONSTRUÇÃO DA MALHA DO MODELO 1
/BATCH












































































/ZOOM, 1,0.89240 ,-0.13242 ,-0.12546 , 0.22766E-01 
/ZOOM, 1,OFF




































































































PROGRAMAÇÃO DO SYSNOISE PARA APLICAÇÃO 
DAS CONDIÇÕES DE CONTORNO DO MODELO 2
option fern uncoupled interior 
input mesh format ansys file mod2.cdb
set 10 elements between z=0 0.025 return 
set 20 elements between z=0.06 0.085 return 
set 30 elements between x=0.442 0.612 return 
set 40 intersection set 10 set 30 return 
set 50 intersection set 20 set 30 return





set 80 faces x= 1.054 return
boundary set 80 impedance = 415.03 return
{fonte sonora
set 90 faces x=0 return
boundary set 90 velocity=0.01 return
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{pressao na saida
set 100 nodes near 0.015 0.042 0.042 near 1.054 0.042 0.042 return 
response frequency 200 to 2000 step 10 
store nodes set 100 prefix p2 




PROGRAMAÇÃO DO SYSNOISE PARA APLICAÇÃO 
DAS CONDIÇÕES DE CONTORNO DO MODELO 3
option fern uncoupled interior 
input mesh format ansys file modS.cdb
set 10 elements between z=0 0.025 return 
set 20 elements between z=0.06 0.085 return 
set 30 elements between x=0.442 0.612 return 
set 40 intersection set 10 set 30 return 
set 50 intersection set 20 set 30 return





set 80 faces x= 1.054 return
boundary set 80 impedance = 415.03 return
{fonte sonora
set 90 faces x=0 return
boundary set 90 velocity=0.01 return
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{pressao na saida
set 100 nodes near 0.015 0.042 0.042 near 1.054 0.042 0.042 return 
response frequency 200 to 2000 step 10 
store nodes set 100 prefix p2 




PROGRAMAÇÃO DO ANSYS PARA CONSTRUÇÃO 
DAS MALHAS DO MODELO 2 E DO MODELO 3
/BATCH









































































PROGRAMAÇÃO NO SYSNOISE DA EQUAÇÃO 2.12 
PARA O CÁLCULO DA PERDA DE TRANSMISSÃO
OPTION FEM UNCOUPLED INTERIOR 
INPUT MESH FORMAT ANSYS FILE M.CDB
COMBINE RESPONSE
READ VX FILE PLRES
CONSTANT 415.03
MULTIPLY
READ P FILE PI.RES
ADD
WRITE FILE A.RES 
READ VX FILE P2.RES 
CONSTANT 830.06 
MULTIPLY 
WRITE FILE B.RES 
READ P FILE A.RES 
READ P FILE B.RES 
DIVIDE




MODELOS EMPÍRICOS E SEMI-EMPÍRICOS 
PARA O CÁLCULO DA ATENUAÇÃO SONORA
O objetivo deste capítulo consiste em apresentar uma descrição de alguns 
trabalhos desenvolvidos para o cálculo da atenuação sonora em um silenciador 
dissipativo. Serão apresentados os diferentes tratamentos físicos/matemáticos que 
cada autor atribui ao fenômeno da atenuação sonora nesses elementos, no sentido de 
obter o melhor comportamento do campo sonoro no interior de um duto revestido com 
material absorvente.
1 - INTRODUÇÃO:
Existem várias teorias que predizem a atenuação sonora em um silenciador 
dissipativo. Tais teorias são muito complexas, pois o comportamento do campo 
sonoro em um duto revestido com material absorvente é um fenômeno que envolve 
uma série de processos. Por essa razão, até o momento, não se tem conhecimento de 
uma teoria que determine em forma de matemática fechada a atenuação sonora e que 
leve em consideração todas as variáveis envolvidas no fenômeno.
Para a propagação do som nestes elementos existem algumas simplificações 
que podem ser feitas, onde o campo sonoro se toma mais simples e, assim, pode-se 
chegar a bons resultados. Por exemplo: uma parcela significativa da energia sonora de 
interesse tende a se propagar na forma de ondas planas; esta condição permite fazer 
inúmeras simplificações e obter um bom tratamento matemático.
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2- MODELOS EMPÍRICOS E SEMI-EMPÍRICOS:
2.1- MODELO DE J. S. PARKISON:
Através de um estudo experimental em dutos revestidos com materiais 
absorventes, onde foram utilizados vários dutos retangulares com diferentes 
dimensões geométricas, Parkison[52], obteve um modelo empírico para o cálculo da 
atenuação sonora.
Segundo Parkison[52], uma onda gerada no interior de um espaço fechado 
tridimensional vai sofrer reflexões dada pela seguinte equação:
cA
onde
A = área do espaço fechado(m^);
V = volume do espaço fechado(m^); 
n = número de reflexões por segundo;
A energia da onda após sofrer as reflexões é dada por:
E ^ E , { \ - a Y  (2)
onde
Eo = energia inicial;
E = energia final;
a  = coeficiente de absorção da superfície refletiva.
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Considerando o espaço tridimensional como sendo um duto, e analisando o 
problema em duas dimensões, a equação ( 1 ) pode ser escrita da seguinte forma:
n = — — (3)
k A
onde
Pp = perímetro interno do duto(m); 
c = velocidade do som (m/s)
Substituindo a equação (3) na equação (2), temos:
Assim, a atenuação em escala dB, é dada por:
AT = 101og(%  = ^  lOlogd -  a )  (5)lit 7Ï A
A redução de energia para um determinado comprimento L (m) de duto é 
expressa da seguinte forma:
AT = K ^ ^ \ o g { \ - a ) L  (6 )
onde Kp é uma constante obtida experimentalmente que corrige o valor do 
coeficiente de absorção de incidência aleatória para o coeficiente de absorção de uma 
onda que incide tangencialmente na superfície do material de absorção. Desta forma, 
Parkison[52] alcança a seguinte equação para o cálculo da atenuação sonora no 
interior de um duto:
105
P
AT = 2 .8 4 (^ )"M o g (l-a :)L  (7)
onde o expoente Vi representa um fator de correção geométrico.
2.2- MODELO DE H. J. SABINE:
Num estudo experimental, Sabine[59] obteve um modelo empírico para o 
cálculo da atenuação sonora em dutos revestidos com material absorvente, com 
diferentes relações Pp/A.
Sabine[59], em seu trabalho, considera apenas a propagação de ondas planas 
no interior do duto, e estabelece que o material absorvente é constituído por uma 
impedância que possui apenas a parte real, ou seja, apenas a resisitência acústica(R).
Com o auxílio da teoria de Sivian[65], que propõe a seguinte equação:
AT = 2195/R(Pp/A) (8)
e com os valores da atenuação obtidos experimentalmente para as diferentes relações 
Pp/A, Sabine[59] calcula para cada frequência de interesse os valores de R, que são a 
parte real da impedância acústica..
Os valores de R foram substituídos na equação proposta por Morse [48], 
resultando:
(9,
R + l p  c
E assim foram obtidos os valores do coeficiente de absorção. Segundo 
Sabine[59], os valores de a  foram comparados com coeficientes de absorção obtidos 
experimentalmente pelo laboratório “RIVERBANK” , onde se utilizou o mesmo 
material de revestimento dos dutos, obtendo-se, desta forma, boa concordância entre 
os valores calculados e os valores medidos experimentalmente.
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Segundo o autor os resultados conseguidos através de sua análise 
possibilitam uma simplificação no modelo proposto por Sivian[65], onde é possível 
a obtenção de um modelo que seja expresso em função do coeficiente de absorção. 
Modificando a equação (7) e isolando 1/R, chega-se a:
1/R = 0.00575 (10)
Ainda em sua análise, o autor descreve que a equação (10) possui um erro de 
+/- 1 0 % para coeficientes de absorção entre 0 . 2 0  e 0.80.
Desta forma, é proposto o seguinte modelo:
P
A r = 1 2 .6 a “' " —  ( 1 1 )
A
2.3 MODELO DE ISTVAN L. VER :
Vér[73]. descreve em sua teoria dois modelos para a predição sonora em 
dutos revestidos com material absorvente. Para a obtenção do primeiro modelo, o 
autor parte da teoria desenvolvida por Morse[47] e, no segundo modelo da teoria de 
Scott[62],
Baseado na teoria de Morse[47], que descreve a atenuação em termos da 
impedância do material e das dimensões do duto revestido, não considerando os 
efeitos da onda sonora no interior do material absorvente, Vér[73] obtém a seguinte 
equação para a constante de propagação em uma onda plana num duto:
c o t ( V F T ^  /i)
i p c k
(12)
onde
Z = impedância acústica (complexa);
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r  = constante de propagação; 
p = densidade (KgW );
K = 27cf/c = número de onda; 
h = altura interna do duto (m);
Segundo o autor, resolvendo a equação (12) para baixas freqüências através 
de séries de expansão em ambos os lados, o valor da atenuação sonora para o modo 
fundamental é :
AT= ^  (13)
6h(l + (Jdlh]
onde
a  = porosidade;
Rf = resistividade ao fluxo (Rayls/m); 
d = espessura do material de revestimento(m);
A equação (13) é válida se 2h e d forem menores que o comprimento de 
onda, podendo ser simplificada se for assumido a  = 1 e lembrando que para um duto 
revestido com material absorvente normalmente tem-se d/h «  1 , assim :
A
A T = lA 5R f{ ^ ) { 27 t  f d i c f  (14)
Também o autor demonstra que a atenuação sonora para o modo 
fundamental em altas freqüências pode ser dada por :
X P
AT = Q 5A -^----- (15)
<j A f h
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onde
Xf= fator de estrutura.
Na outra etapa de seu trabalho, Vér[73] parte do modelo desenvolvido por 
Scott[63], o qual considera os efeitos da onda sonora no interior do material de 
revestimento. Assim é obtida a seguinte equação:
jK^pcot(h^Jr^ + K^) r„ zcotid^r^ + r j
—  L (16)
onde
Fm = constante de propagação do material absorvente;
Resolvendo a equação (16) para baixas freqüências pela série de expansão 
em ambos os lados, chega-se à seguinte equação para o cálculo da atenuação sonora 
do modo fundamental:
P„
A r = 8.69 ( - f 2 n f -
c
l - h / ? " / 3
2.4- MODELO DA ASHRAE:
A ASHRAE[3], através de seu comitê técnico (T.C.2), propõe um modelo 
para o cálculo da atenuação sonora em dutos revestidos com material absorvente. Este 
modelo é dividido em duas equações, sendo uma para baixas freqüências e outra para 
altas freqüências, que são:
- para baixas freqüências (63 até 2000 Hz):
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- para altas freqüências (acima de 2000 Hz):
AT = 0.00875(Pp/A)Ld^ ^f  (18)
AT = 2>Alx\Q>'\Pp / A)L{hdy^  (19)
2.5- MODELO DE H. L. KUNTZ E R. M. HOOVER :
O trabalho desenvolvido por Kuntz e Hoover[41] é uma modificação do 
método proposto pela ASHRAE [3] para o cálculo da atenuação sonora em dutos 
revestidos com material absorvente.
Segundo os autores, o método apresentado pela ASHRAE[3] não leva em 
consideração a absorção com incidência normal e a densidade do material absorvente, 
que são propriedades potencialmente importantes na determinação da atenuação 
sonora.
Desta forma, os autores propõem um modelo que consiste em três equações. 
A primeira equação é utilizada nas regiões de baixa freqüência, utilizando-se o 
coeficiente de absorção apenas na freqüência de 500 Hz. A segunda equação substitui 
a primeira equação quando não se conhece o coeficiente de absorção nessa freqüência. 
Assim, é proposta uma equação que leva em consideração a densidade do material. Já 
a terceira equação, é utilizada nas regiões de altas freqüências, considera os efeitos 
dos modos cruzados.
- quando o coeficiente de absorção do material absorvente é conhecido na freqüência 
de 500 Hz, a atenuação sonora nas regiões de baixas freqüências (125 a 800 Hz) é 
obtida pela seguinte expressão:
^ 0 . 7 4 8 ^ 0 . 3 5 6 ^ p ^ / ^ ^ ^ y . ( l l 7 + / : , á
X p
onde Kl e K2 são constantes:




- e quando o coeficiente de absorção do material não é conhecido na freqüência de 
500 Hz, a atenuação sonora é calculada da seguinte forma;
AT =
^ . .0 8 ^ 0 ,3 5 6 ( p
P  !  •>
K,p 2.3
(21 )
onde K3 é uma constante;
K3 = 5.46 X 10r3
- para altas freqüências (800 até 10000 Hz) a atenuação é dada por;
AT =
K, ( P , / A )L f
2.5, 2.7 (22)
onde K4  e K5 são constantes e Wj é a largura da área livre.
K 4 = 3 . 3 2  X 1 0 ‘ ^
K5 = -3.79
I l l
2.6- TEORIA DE D. D. REYNOLDS :
Reynolds [5 6] desenvolveu uma série de investigações em dutos 
retangulares, com dados obtidos por outros pesquisadores. O autor analisou a 
atenuação sonora em dutos com paredes rígidas (sem material absorvente) e a perda 
por inserção em dutos revestidos com material absorvente.
Utilizando a análise de regressão de multivariáveis com esses dados, o 
mesmo obteve algumas equações que podem ser utilizadas para o cálculo da 
atenuação sonora e da perda por inserção em dutos retangulares.
Segundo Reynolds[56], para se determinar a atenuação sonora total em um 
duto revestido com material de absorção, é necessário conhecer a atenuação em dutos 
com paredes rígidas tanto quanto a perda por inserção em dutos revestidos com 
material acústico.
Assim, para dutos com paredes rígidas, Reynolds[56] analisou alguns 
dados obtidos por Sabine (1970), Chaddock (1959, ASHRAE 1976) e Ver (1978, 
ASHRAE 1987).
Com estas informações para uma banda de frequência de 1/1 oitava e 
frequência de 63 Hz a 250 Hz, Reynods[56] aplicou a análise de regressão de 
multivariáveis e obteve as seguintes equações para o cálculo da atenuação(ATi) de 
dutos com paredes rígidas:
P„
para ~  ^ 3
(23)
para “  < 3 
A
at; = 1 .6 4 (^ )° ’V ° ' ' ^  (24)
e para uma freqüência de 250 Hz, obteve:
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AT, = 0 .02(^ )°°*L (25)
Na segunda etapa de seu trabalho, Reynolds [5 6] desenvolveu uma análise da 
perda por inserção em dutos revestidos com material absorvente através de dados 
obtidos por Machen e Haines (1983) e Kuntz e Hoover (1978).
Os valores da perda por inserção foram obtidos para valores de p/s de 1.667 
(1/ft) até 6 (1/ft), espessura do material absorvente de 1 in ou 2 in e densidade de 
1.5 Ib/ft^ a 3 Ib/ft^ . Reynolds[56] aplicou a análise de regressão de multivariáveis 
para banda de freqüência de 1/1 e freqüência de 63 a 8000 Hz.
Segundo Reynolds[56], os valores obtidos indicam que a perda por 
inserção é uma função da relação p/s, da espessura do material absorvente e do 
comprimento do duto e da densidade do material. Diante destas informações a 
equação obtida para perda por inserção através da análise de regressão é:
IL = B { - ^ Y d ^ L  
A
(26)
onde B, C e D são constantes de regressão e são dadas pela Tabela k.l.
Tabela k.l
Freqüências (Hz) B C D
63 0.0133 1.959 0.917
125 0.0574 1.410 0.941
250 0.271 0.824 1.079
500 1.0147 0.500 1.087
1000 1.770 0.695 0.0
2000 1.392 0.802 0.0
4000 1.518 0.451 0.0
8000 1.581 0.219 0.0
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Conforme Reynolds[56], o efeito da atenuação é significativo em baixas freqüências 
para um duto com paredes rígidas. Assim, para a obtenção da atenuação total num 
duto revestido com material absorvente, este efeito deve ser considerado. Ou seja, a 
atenuação total é obtida pela seguinte expressão;
AT = ATi + IL (27)
